
第 49 卷  第 4 期 热   力   发   电 Vol.49  No.4  

2020 年 4 月 THERMAL POWER GENERATION Apr. 2020 
 

 
收 稿 日 期：2019-09-08 
第一作者简介：郑华雷(1987)，男，硕士，工程师，主要研究方向为发动机总体设计，008zheng@163.com。 

超临界二氧化碳闭式循环性能 

仿真研究及应用 

郑华雷，吴雪蓓，刘  斌 
（中国航发湖南动力机械研究所，湖南  株洲  412000） 

［摘    要］为了研究超临界二氧化碳闭式循环动力系统的稳态性能，本文通过整合压缩机、透平、换

热器、管道等动力系统主要部件的数学模型，形成各部件共同工作需要满足的非线性方  

程组，发展出了超临界二氧化碳闭式循环系统级模型。采用建立的系统级模型对比分析了

10 MW 等级简单循环和再压缩循环系统在设计状态和非设计状态的性能。结果表明：在设

计状态下，再压缩循环的热效率高于简单循环；在非设计状态下，如果不优化分流比，再

压缩循环的性能下降速率更快。 
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Abstract: To investigate the steady state performance of supercritical carbon dioxide closed cycle, by integrating 

the mathematical models of major components in power system such as compressor, turbine and heat exchanger 

into a nonlinear equation group that each component need when works together, a system-level model which is 

capable of predicting the design-point and off-design operation of supercritical carbon dioxide closed cycles was 

developed. Moreover, the system-level model was used to compare the performance of 10 MW-level simple cycle 

and recompression cycle under design and off-design conditions. The result indicates that the recompression cycle 

shows a better performance under design conditions, but its performance drops faster if the split ratio is not 

optimized under off-design conditions. 
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早在 20 世纪 60 年代，Angelino 和 Feher 就提

出了在闭式布雷顿循环中使用超临界二氧化碳

（SCO2）作为工质，在中等循环温度下利用少量的

压缩功，使系统达到较高的热电转换效率的概念[1-2]。

但是由于压缩机、透平部件以及紧凑式换热器设计

以及制造技术不成熟，此概念仅停留在理论层面

上。直至 21 世纪初，随着制造技术提高，有关 SCO2

闭式循环系统的研究才再度兴起，并且由于其具有

结构紧凑、成本低、效率高等优点，被认为是新兴

能源领域最具应用前景的能量转换系统之一。 

SCO2 循环以处于超临界状态的二氧化碳为工

质，采用布雷顿循环原理实现能量转换。二氧化碳

在压缩过程中，工质在近临界点密度较大，密度变

化较小；而且相对于其他状态，工质的热容量有显

著增加。在压缩过程中，二氧化碳温度变化相对较

小，同样的压比下耗功较小，使得 SCO2 循环压缩

过程所耗的功明显小于常规气体的布雷顿循环，循

环效率显著提高[3-10]。 
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在公开发表的关于 SCO2 闭式循环系统性能计

算分析的文献中，Dyreby 等人[11]简化了压缩机、透

平特性计算方法，认为其在非设计状态下的特性可

以简单的由设计点和转速求出；同时分析了压缩

机、透平进口温度的变化对净功率与效率的影响。

但事实上，当 SCO2 闭式循环系统设计点循环参数

确定后，其部件的特性也就随之确定。系统正常工

作既要遵循部件特性，也要遵守各部件共同工作原

理，不能人为地指定部件的工作点位置。本文对压

缩机、透平、换热装置等部件进行建模，研究其共

同工作原理，通过求解联立平衡方程组，对 SCO2闭

式循环系统总体性能进行仿真分析。 

1 计算模型的建立 

压缩机、透平以及换热部件、管道都属于 SCO2

闭式循环系统的主要部件。针对半圆通道印刷回路

换热器，给出了其换热系数以及压力损失的计算方

法。针对压缩机和透平 2 种叶轮机械，给出了其热

力学过程的计算方法和满足相似准则的前提条件。

针对简单循环和再压缩循环 2 种典型的 SCO2 闭式

循环，分别给出了各部件共同工作的平衡方程组。在

本文中，SCO2 的物性参数采用调用 REFPROP[12-13]

动态链接库的方式计算。 

1.1 中间换热器模型 

在 SCO2 闭式循环系统中，有冷凝器、中间换

热器以及热源换热器 3 种不同形式的换热装置。对

于再压缩 SCO2 闭式循环系统，中间换热器包括低

温换热器和高温换热器 2 种。对于冷凝器和热源换

热器，在非设计状态下，可以通过主动调节冷凝器

的冷却水流量和热源换热器的加热量以调节温度，

因此在计算时冷凝器和热源换热器不用建立模型

求解。对于中间换热器，当系统处于非设计状态工

作时，高低温端进口都会相应地偏离设计状态，出

口参数需要根据中间换热器本身特性求出。换热系

数 h（单位：W/(m2·K)）计算式为： 
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式中：Nu 为努塞特数；k 为壁面导热系数；Re 为雷

诺数；Pr 为普朗特数；fc 为水力摩擦系数；υ为运

动黏度；μ为动力黏度；V 为流动速度；cp为比定压

热容；dc为中间换热器直径；deq 为水力直径，其计

算公式对应的换热器形式为图 1 所示的简单、直板

印刷回路换热器（PCHE）。 

 

图 1 印刷回路换热器截面 

Fig.1 The cross section of PCHE 

式(1)—式(6)计算得到的工质换热系数对应图 2

中的换热器。高低温端总换热系数由式(7)计算。 
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式中，下标 h 代表高温端，下标 c 代表低温端，t 为

图 1 中高低温端换热管路的距离。 

 

图 2 简单 SCO2循环系统 

Fig.2 Schematic diagram of the simple SCO2 Brayton cycle 

中间换热器的压力损失由局部损失Δpjb和沿程

损失 Δpyc 组成，计算公式为： 
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式中：C 为局部损失系数，在进口取值为 0.5，出口

取值为 1；ρ为工质密度；L 为中间换热器长度。 

把中间换热器平均划分 N 等份，并假设高温工

质与低温工质的通道不变，高温通道和低温通道的

热传导面积相等（图 3）。对于其中第 i 个热传导单

元，可以建立如式(10)所示误差方程组。 

 

图 3 中间换热器模型 

Fig.3 The intermediate heat exchanger model 
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式中：A 为换热面积；为换热效率；下标 h 代表高

温端，l 代表低温端，i 代表进口，o 代表出口。 

式(10)中共包含高温端出口温度 Th,o、低温端出

口温度 Tl,o 2 个未知参数，方程组封闭，可以进行求

解。若把换热器分为 N 个单元，则平衡方程组共包

含 2N 个平衡方程。当 N 过大时，采用牛顿迭代法

直接求解方程组的解不易收敛。本文采用按时间推

进的预估校正法—MacCormack 法[14]求解高低温端

温度沿轴向长度的分布。 

1.2 压缩机和透平计算模型 

对于叶轮机械，如果雷诺数较大，叶轮机械处

于自模区时，只要保证比热比 k 不随压力变化，即

可满足相似准则。由于声速是温度和比热比 k 的函

数，在同样的温度下，如果声速随压力变化较小，

即可认为叶轮机械满足相似准则。文献[15]指出，

SCO2密度接近液体，黏度与气体相似，其惯性力远

大于黏性摩擦力，因此 SCO2 闭式循环系统中的叶

轮机械可以忽略雷诺数的影响。 

当系统稳定工作后，一般情况下，透平进口温

度、压力远高于临界值，满足相似准则。SCO2闭式

循环系统压缩机进口压力（7.5～10 MPa）和温度

（305～325 K）的变化对声速的影响如图 4 所示。

由图 4 可见，SCO2 闭式循环系统的压缩机并不是

在所有状态都满足相似准则，当温度接近临界温度

时，比热比 k 变化剧烈。本文的压缩机进口温度设

计值为 310 K，当压力在 7.5~8.5 MPa 变化时，比热

比变化范围不超过 2%，满足相似准则。 

 

图 4 压缩机进口参数变化对声速的影响 

Fig.4 Effect of compressors inlet parameters on sound speed 

当压缩机和透平满足相似准则时，可以根据进

口温度以及部件特性图，计算其在非设计状态下的

流量 Wcor、增压比（膨胀比）、效率等参数： 
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式中：n 为压缩机/透平的物理相对转速；θ 为部件

进口温度 Ti 与设计值 Tdesign 之比；bbeta 表征工作点

在压缩机特性图中的位置，一般情况下 bbeta 取值在

0～1 变化，当超过此范围时，代表工作点在特性图

外部。 

1.3 共同工作方程计算模型 

对 SCO2 闭式循环系统各部件单独建模，然后

按照顺序计算各部件性能，即可得到截面参数以及

总体性能。简单 SCO2闭式循环系统主要由压缩机、

透平、热源、中间换热器、冷凝器组成。再压缩 SCO2

闭式循环系统在此基础上增加了 1 台再压缩压缩

机，系统示意如图 5 所示，其换热器包括高温换热

器和低温换热器。 

当 SCO2 闭式循环系统工作于非设计状态时，

对于简单 SCO2 闭式循环系统，部件之间共同工作

需要满足的平衡关系为：1）压缩机功率 LC 和输出

功率 Pout 之和与透平功率 LT 平衡；2）热源出口换

算流量 W4g,cor 与透平进口燃气换算流量 W41g,cor 平

衡；3）按照透平出口总压 p5 计算的压缩机进口总

压 p2,cal与压缩机进口总压 p2 平衡。 

上述平衡关系包括转速 NH、热源出口温度 T4、

压缩机工作位置对应的 bbeta1、透平工作位置对应的
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bbeat2 共 4 个变量。为使方程组封闭，需给定 1 个变

量作为调节规律。当控制（给定）T4时，转速为需

要求解的变量，对应的非线性方程组为 

1 T C Power 1 H beta1 beta2

2 4g,cor 41g,cor 2 H beta1 beta2

3 2 2,cal 3 H beta1 beta2
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图 5 再压缩 SCO2循环系统 

Fig.5 Schematic diagram of the recompression SCO2 

Brayton cycle 

当控制（给定）NH时，热源出口温度 T4 为需要

求解的变量，对应的非线性方程组为 
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对于再压缩 SCO2 闭式循环系统，各部件之间

共同工作需要满足的平衡关系为：1）压缩机总功 LC

和输出功率 Pout 之和与透平功率 LT平衡，其中压缩

机总功为组压缩机与再压缩机耗功之和；2）热源出

口换算流量 W4g,cor与透平进口燃气换算流量 W41g,cor

平衡；3）主压缩机出口压力 p31 与再压缩压缩机出

口压力 p32 平衡；4）按照透平出口总压 p5 计算的压

缩机进口总压 p2,cal与压缩机进口总压 p2平衡。 

上述平衡关系包括转速 NH、热源出口总温 T4、

流经冷凝器的流量分配比 x、主压缩机工作位置对

应的 bbeta1、再压缩压缩机工作位置对应的 bbeta2、透

平工作位置对应的 bbeat3共 6 个变量。为使方程组封

闭，需给定 2 个变量作为调节规律。一般情况下，

分流比 x 总是主动调节的变量。 

当控制 T4和 x 时，转速为需要求解的变量，对

应的非线性方程组为 

1 T C Power 1 H beta1 beta2 beta3
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当控制转速和 x 时，热源出口温度 T4为需要求

解的变量，对应的非线性方程组为 
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2 算例及分析 

建立了 10 MW 等级的简单 SCO2 闭式循环和

再压缩 SCO2 闭式循环系统。为了可以直观地对比

2 种循环在设计点和非设计点状态下的性能，2 个

系统的设计状态尽可能保持一致，即 2 种循环的总

流量保持一致，压缩机与透平进口压力、温度、效

率也保持一致，具体参数设置见表 1。中间换热器

直径为 1.8 mm，通道之间的距离 t 为 1.5 mm。综 

合考虑回热度与压力损失，确定单层换热板尺寸为

1.0 m×0.5 m×0.5 m，每个标准换热器由 100 层单

层换热板堆叠，根据不同的换热面积考虑使用不同

数量的标准换热器并联。 

表 1 简单循环和再压缩循环性能参数 

Tab.1 The parameters of simple Brayton cycle and 

recompression Brayton cycle 

参数 简单循环 再压缩循环 

功率/MW 11.6 10.0 

主压缩机总流量/(kg·s–1) 96.3 68.8 

再压缩压缩机流量/(kg·s–1)  27.5 

压缩机进口压力/MPa 8.15 8.15 

主压缩机进口温度/K 313 313 

再压缩压缩机进口温度/K  387 

主压缩机效率/% 87 87 

再压缩压缩机效率/%  85 

透平进口温度/K 930 930 

透平进口压力/MPa 23 23 

透平效率/% 91 91 

热效率/% 42.5 44.8 

t/mm 1.5 1.5 

dc/mm 1.8 1.8 

换热板尺寸/(m×m×m) 1.0×0.5×0.5 

高温换热面积/m2  3 455 

低温换热器面积/m2 4 653 2 926 
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从表 1 可以看到：再压缩循环的单位功率（输

出功/总流量）比简单循环低 16%，换热面积比简单

循环高 37%，这也意味着换热器质量也比简单循环

高 37%，但热效率仅提高了 2.3 百分点，这是由于

没有考虑热源换热器和冷凝器。在本文模型中，再

压缩循环的热源进口温度比简单循环高 60 ℃，热

源换热器单位换热量比简单循环低 25%；再压缩循

环冷凝器进口温度比简单循环低 7 ℃，冷凝器单位

换热量比简单循环低 13%。本文未建立详细的热源

换热器和冷凝器计算模型，但是大致分析可知 2 种

循环换热装置的总尺寸、质量大致相当。再压缩循

环牺牲了一定的单位功率指标，提高了热效率。 

图 6 和图 7 为简单循环的压缩机和透平特性

图。再压缩循环系统压缩机的增压比和透平的膨胀

比与简单循环系统相同，因此在计算再压缩循环系

统非设计点性能时，其 2 个压缩机和透平采用图 6、

图 7 所示的特性图进行缩放。 

 

图 6 压缩机特性图 

Fig.6 The compressors performance map 

 

图 7 透平特性图 

Fig.7 The turbine performance map 

图 8—图 13 为非设计点状态下简单循环和再

压缩循环性能对比。其中：“最优分流比”代表当设

计状态发生变化时，算法会进行寻优，改变分流比

x 以使再压缩循环热效率最高；“固定分流比”表示

分流比 x 保持为 0.4 不变。 

 

图 8 转速对功率的影响 

Fig.8 The effect of speed on output power 

 

图 9 转速对热效率的影响 

Fig.9 The effect of speed on cycle thermal efficiency 

 

图 10 压缩机进口温度对功率的影响 

Fig.10 The effect of compressor inlet temperature on output 

power 
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图 11 压缩机进口温度对热效率的影响 

Fig.11 The effect of compressor inlet temperature on 

thermal efficiency 

 

图 12 透平进口温度对功率的影响 

Fig.12 The effect of turbine inlet temperature on output 

power 

 

图 13 透平进口温度对热效率的影响 

Fig.13 The effect of turbine inlet temperature on thermal 

efficiency 

图 8、图 9 为在压缩机和透平的进口压力、温

度均保持不变的情况下，系统转速与功率、热循环

效率的关系。可以看到：随着转速的提高，发动机

输出功率和循环热效率同时提高。这是由于随着转

速提高，循环中的流量提高，从而导致发动机输出

功率提高；转速升高同时会使压缩机压比提高，进

而使热效率提高。 

图 10、图 11 为压缩机和透平的进口压力保持不

变，转速保持不变的情况下，系统压缩机进口温度

与功率、热循环效率的关系。可以看到：随着压缩

机进口温度的升高，发动机输出功率和热循环效率

均下降。这是因为压缩机进口温度升高而物理转速

保持不变，会使压缩机换算转速下降，进而使物理

流量和压缩机压比降低，所以会使发动机输出功率

和热效率下降。 

图 12、图 13 为压缩机进口压力、温度保持不

变，透平的进出口压力保持不变，转速保持不变的

情况下，系统透平进口温度与功率、热循环效率的

关系。可以看到：透平进口温度与发动机输出功率、

热循环效率基本呈线性关系。这是因为，压缩机进

口温度和物理转速均不变，则压缩机压比、物理流

量、压缩机耗功变化均不变；透平进出口压力不变，

透平落压比也不变。此时引起输出功（透平功）变

化的只有透平进口温度。在温度远大于临界点的区

域，透平功（焓降）与温度的关系基本呈线性关系。 

从上述图表中还可以看到，当分流比固定时，

再压缩循环的输出功率与热效率下降的幅度大于

简单循环。这是由于再压缩循环的分流比会影响循

环热效率，对应某一非设计状态（压缩机进口温度、

透平进口温度、转速），会有一个最佳分流比使循环

热效率最高，当分流比偏离了最佳分配值，使输出

功率和热效率的下降速率较大。 

3 结  论 

1）在部件级模型的基础上，利用各部件共同工

作原理，通过建立非线性方程组，整合形成了超临

界二氧化碳闭式循环系统的总体计算模型，并对比

分析了简单循环和再压缩循环在设计状态和非设

计状态下的性能，得出在同样条件下，再压缩循环

的热效率高于简单循环；但是简单循环单位功率高

于再压缩循环。 

2）当系统工作环境偏离设计点，或是系统处于

小负载工作状态，如果保持分流比不变，再压缩循

环的输出功率和热效率下降速度更快。可以通过优

化分流比提高再压缩循环在非设计状态下的性能。 
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